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Le mémoire de maîtrise présente la dynamique de rotor d’une microturbine à gaz à configuration 
renversée permettant l’intégration de pales en céramique. Cette configuration permet d’utiliser 
des pales de turbine complètement en céramique car elles sont retenues en compression de 
l’extérieur par un anneau en composite qui est en rotation. Par contre, la configuration renversée 
nécessite une nouvelle conception de moyeu de turbine. En effet, l’anneau en composite est loin 
de l'axe de rotation. Par conséquent, il se dilate beaucoup dus aux efforts centrifuges ce qui 
entraîne un grand déplacement des pales. L’idée est donc de faire un moyeu flexible qui vient 
suivre le déplacement des pales pour appliquer une pression en dessous de ceux-ci, afin de les 
tenir en place par friction.   
 
La dynamique de rotor avec moyeu flexible est très peu documentée dans la littérature. Le projet 
de recherche consiste en la compréhension de la dynamique d’un moyeu flexible pour cibler les 
paramètres intervenant dans la vibration d’une turbine renversée. La recherche se fera via la 
conception d’un prototype permettant d’étudier l’effet de la flexibilité pour un concept donné. 
L’analyse de dynamique de rotor avec moyeu flexible est faite avec un modèle par éléments 
finis linéaire. Malgré le fait que des non-linéarités peuvent provenir des roulements à billes 
supportés par des films amortisseurs, un type de roulements couramment utilisé pour supporter 
des turbocompresseurs, il est démontré qu’un modèle linéarisé capte plutôt bien les tendances 
mesurées. Le but de ce projet est de déceler les paramètres problématiques d’un moyeu flexible 
et de découvrir les paramètres permettant une bonne dynamique.  
 
Mots-clés : Dynamique de rotor linéarisée, moyeu flexible, films amortisseurs, microturbine, 
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CHAPITRE 1 INTRODUCTION 
 
Dans un contexte où la demande énergétique est en croissance constante, il est clair que 
l’humanité doit optimiser l’utilisation des ressources. Un fait important est que 76% de 
l’électricité produite au monde provient de charbon, de pétrole et de gaz naturel [18]. Selon 
l’International Energy Agency, la répartition des modes de production d’électricité actuelle 
ferait en sorte que l’augmentation en efficacité de 1% des turbines à gaz qui fonctionnent au gaz 
naturel revient à augmenter de 21% la taille et/ou le rendement des parcs solaires, éoliens et 
marémoteurs mondiaux. 
 
C’est du constat cité ci-dessus qu’est née l’idée de la turbine renversée. Le concept consiste à 
intégrer des pales en céramique à une microturbine dans le but d’augmenter la température de 
combustion de celle-ci. Cela permet d’augmenter l’efficacité thermodynamique d’un cycle de 
Brayton récupéré comme le démontre l’équation 1, où l’efficacité du cycle est directement liée 
à la température à l’entrée de la turbine T3 [37]. La Figure 1-1 montre le diagramme T-s et un 
schéma simplifié du cycle de Brayton récupéré idéal permettant d’illustrer les différentes 
composantes de la turbine à gaz. Il y a donc intérêt à intégrer des matériaux résistants à haute 
température tels que les céramiques afin de pouvoir maximiser la température à l’entrée de la 
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d’une turbine renversée avec un moyeu très flexible. Finalement, le mémoire se termine par une 
discussion portant sur les possibilités d’amélioration de la dynamique des moyeux flexibles via 
l’intégration d’amortissement dans le système avec des paliers, des joints d’étanchéité et de 











CHAPITRE 2 ÉTAT DE L’ART 
  
La dynamique de rotor d’une turbine à gaz est généralement complexe puisque les phénomènes 
physiques expliquant celle-ci sont une interaction de la mécanique des solides et de la 
mécanique des fluides. Généralement, la mécanique des solides est utilisé pour modéliser les 
arbres, les compresseurs et les turbines de la turbomachine, communément appelé le rotor, 
tandis que la mécanique des fluides est utilisée pour modéliser les différents fluides en 
interaction avec le rotor, tels que le fluide dans les paliers, l’écoulement dans les joints 
d’étanchéité et l’écoulement principal. 
 
Les forces d’interaction avec le rotor d’une turbine à gaz les plus communes peuvent être 
divisées en deux principales catégories. Ces forces sont énumérées par Luis San Andrés [3] 
comme étant les problèmes les plus récurrents en dynamique de rotor: 
 
1- Les vibrations synchrones excessives dues à une force de débalancement ; 
2- Les instabilités sous-harmoniques créées par des forces dites auto-excitées. 
 
Les forces aérodynamiques sur les pales de turbines ne font pas parties des forces énumérées 
par San Andrés puisqu’elles n’excitent pas le rotor dans les mêmes axes. Celles-ci excitent le 
rotor en torsion alors que les forces de débalancement et les forces auto-excitées excitent le rotor 
en flexion. 
 
Les forces auto-excitées sont largement couvertes par Ehrich et Childs [11]. Souvent, ces forces 
auto-excitées sont liées à des mécanismes causant des instabilités. Voici une liste des principaux 
mécanismes d’instabilité pour une turbine à gaz : 
 
- L’amortissement interne du rotor ; 
- Les roulements hydrodynamiques ; 





Ces mécanismes d’instabilité peuvent être présents dans la turbine à long terme puisqu’il y aura 
certainement présence de joints d’étanchéité [6]. Toutefois, ces mécanismes d’instabilité 
peuvent être mitigés. Ils ne seront donc pas investigués en profondeur. La recherche porte plutôt 
sur les vibrations synchrones dues à des forces de débalancement d’une turbine renversée 
utilisant un moyeu flexible puisque ces vibrations seront toujours présentes dans la turbine. 
Toutefois, elles peuvent être minimisées via un bon balancement. Celui-ci est toutefois limité 
de façon pratique si l’on se limite aux normes de balancement de machine haute vitesse [19]. 
Finalement, le balancement de la turbine variera dans le temps dû à la dégradation de celle-ci 
[26]. 
 
L’état de l’art est divisé en cinq différentes parties. Premièrement, l’équation du mouvement 
d’un rotor est expliquée de façon à mettre l’emphase sur l’effet gyroscopique, un phénomène 
dynamique particulier aux machines tournantes. Deuxièmement, la modélisation d’un rotor par 
éléments finis est montrée afin de bien comprendre la dynamique des différents éléments d’un 
rotor. Ensuite, l’état de l’art concernant la modélisation de paliers est fait. Une attention 
particulière est portée à la modélisation de film amortisseur puisque cette composante 
mécanique est utilisée sur le montage expérimental utilisé lors de la réalisation du projet de 
recherche. Par la suite, le balancement de machine tournante est expliqué puisque c’est la force 
dominante en interaction avec la turbine. Finalement, l’état de l’art des moyeux flexibles est fait 
considérant que les roues d’inertie pour le stockage énergétique sont probablement le domaine 
le plus avancé en cette matière. 
 
2.1 L’équation du mouvement d’un rotor 
L’équation du mouvement d’un rotor est plutôt bien définie dans la littérature. Comme on peut 
le voir dans des livres de dynamique de rotor [14, 27, 40], l’équation du mouvement d’un rotor 
est similaire à celle d’un système masses-ressorts-amortisseurs, à l’exception de l’effet 
gyroscopique qui joue un rôle important dans les machines à haute vitesse. L’équation du 
mouvement d’un rotor à vitesse constante, en régime permanent, exprimée dans un système de 
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.. .
M q G C q K q F       (2.1) 
où {q} représente le déplacement des degrés de liberté physiques du rotor dans un système de 
coordonnées fixe, [M] représente la matrice de masse, [G] la matrice d’effet gyroscopique, [C] 
la matrice d’amortissement, [K] la matrice de rigidité, {F} le vecteur de forces externes et Ω la 
vitesse de rotation du rotor. 
 
Une des caractéristiques particulières du mouvement d’un rotor est celle du whirling. Le 
Forward whirling décrit un déplacement du rotor dans le même sens que la vitesse de rotation 
alors que le Backward whirling décrit un déplacement en sens opposé à la vitesse de rotation du 
rotor. Ce phénomène est représenté à la Figure 2-1. 
 
Figure 2-1 - À gauche : Forward whirling 
                     À droite : Backward whirling 
2.1.1 Le diagramme de Campbell 
En dynamique vibratoire, on s’intéresse aux fréquences naturelles des structures afin d’éviter 
qu’il y ait coïncidence entre celles-ci et les fréquences des forces appliquées sur la structure. 
Généralement, les fréquences naturelles dépendent seulement des propriétés de masse, de 
rigidité et d’amortissement de la structure. Dans le cas d’un rotor, les fréquences naturelles vont 
aussi dépendre de la vitesse de rotation. En effet, le moment gyroscopique est fonction de la 
vitesse de rotation. L’impact de l’effet gyroscopique sur les fréquences naturelles peut être 
compris à partir du calcul du moment gyroscopique (voir éq. 2.2) sur un disque de la Figure 2-2. 
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phénomènes peuvent être observés sur ce graphique. Premièrement, le Backward Whirling 
(BW) est la première fréquence naturelle du rotor. Celle-ci est définie par une vibration qui 
cause une rotation de l’arbre dans le sens opposé à la vitesse de rotation. C’est pourquoi la 
fréquence naturelle baisse en fonction de la vitesse de rotation puisque le couple gyroscopique 
augmente ce qui aura pour effet équivalent à celui d’une réduction de la rigidité de l’arbre. Le 
Forward Whirling (FW) est le premier mode en flexion du rotor (dans cet exemple). Dans ce 
cas, la vibration cause une rotation de l’arbre est dans le même sens que la vitesse de rotation. 
L’effet équivalent d’augmenter la rigidité de l’arbre par le moment gyroscopique s’observe par 
l’augmentation de la fréquence naturelle en fonction de la vitesse de rotation. La dernière 
observation en lien avec le diagramme de Campbell est le croisement entre les courbes F et FW. 
Ce point d’intersection s’appelle vitesse critique puisqu’elle représente le cas où la vitesse de 
rotation est égale à la fréquence naturelle. Cela peut s’avérer problématique puisque les forces 
de débalancement d’un rotor sont toujours dans le même sens et à la même fréquence que la 
vitesse de rotation. Il y a donc coïncidence entre les fréquences naturelles et la fréquence des 
forces d’excitation ce qui peut causer la résonance du rotor. Le cas du BW n’est pas 
problématique puisque, de par sa nature, les forces de débalancement ne peuvent pas être dans 
le sens opposé à la rotation. Elles ne peuvent donc pas exciter la fréquence naturelle en BW. 
 
 
Figure 2-3 - Diagramme de Campbell 
Vitesse critique 





















Il est à noter que le diagramme de Campbell a été illustré à l’aide d’un exemple. Le moment 
gyroscopique agissant sur le rotor est dépendant de la nature des modes propres de celui-ci. Plus 
le mode est associé à des grandes rotations de composante avec de grands moments d’inertie, 
plus le moment gyroscopique sera grand. À l’inverse, si la nature du mode n’occasionne aucune 
rotation du rotor, le moment gyroscopique sera nul, ce qui aura pour effet de superposé les 
courbes BW et FW sur le diagramme de Campbell. 
 
2.2 La modélisation d’un rotor 
La modélisation de rotor d’une façon analytique est uniquement possible pour des systèmes 
simples. C’est pourquoi celle-ci se fait généralement par la méthode des éléments finis. La 
section qui suit présente la dérivation des équations par éléments finis basées sur les travaux de 
Lalanne [8] dans lesquels le disque est modélisé comme un corps rigide par l’entremise d’une 
masse ponctuelle, l'arbre est modélisé avec des éléments finis de poutre et les paliers sont 
discrétisés par des ressorts et des amortisseurs. De plus, des coefficients de masse sont 
nécessaires à la modélisation de certains paliers, tels que des films amortisseurs par exemple 




Figure 2-4 - Systèmes de coordonnées utilisés pour la modélisation d’un rotor 
 
Chaque nœud du modèle est représenté par quatre degrés de liberté, deux en translation et deux 
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{𝛿𝑏𝑒𝑎𝑚} = {𝑢1 𝑤1 𝜃1 𝜓1 𝑢2 𝑤2 𝜃2 𝜓2}
𝑇 (2.5) 
 

























































































































































































































L’intégration des roulements au modèle par éléments finis se fait avec les matrices de rigidité 
et d’amortissement de l’éq. 2.12. Il est possible de modéliser les termes croisés de rigidité et 
d’amortissement. Ces termes sont grands lorsque le rotor est supporté par des paliers à l’huile. 
Les termes croisés ne sont généralement pas souhaitables puisqu’ils sont une source d’instabilité 
au niveau de la réponse du rotor. La valeur des coefficients des matrices est généralement 





































Certain palier à l’huile, tel que les films amortisseurs, nécessite d’être modélisé à l’aide de 
coefficient de masse [33]. Ceux-ci peuvent être écrits sous la forme matricielle telle que 
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2.3 La modélisation des paliers 
La dynamique de rotor dépend grandement des paliers utilisés pour supporter le rotor. En réalité, 
la dynamique est dépendante en grande partie des propriétés de rigidité et d’amortissement des 





2.3.1 La stabilité des paliers 
En dynamique de rotor, il est nécessaire de définir la stabilité des paliers. Tel que définit à 
l’équation 2.12, la matrice de rigidité des paliers comporte des termes croisés. Dans le cas d’un 
palier à l’huile, la valeur de ceux-ci dépend de la vitesse de rotation du rotor. En traçant le 
diagramme de Campbell d’un rotor supporté par des paliers à l’huile (il y a donc des termes 
croisés dans la matrice de rigidité), la partie réelle de la valeur propre devient positive à partir 
d’une certaine vitesse de rotation. Par conséquent, valeur propre devient donc instable à partir 
de cette vitesse. Cette valeur propre instable a comme conséquence de faire apparaître des 
vibrations à la fréquence de cette valeur propre, sans même qu’il y ait de source d’excitation. 
Pour la suite du mémoire, c’est de ce phénomène dont il est question lorsqu’il y a une référence 
à l’instabilité. 
 
2.3.2 Les types de paliers 
Il existe principalement deux types de paliers [39]: 
- Les roulements ; 
- Les paliers à film fluide. 
 
Les roulements sont utilisés pour leur grande rigidité et pour leur stabilité. Toutefois, ceux-ci 
ont un amortissement négligeable, voir nul, ce qui n’est pas souhaitable pour un rotor qui opère 
au-dessus de vitesses critiques. 
Les paliers à film d’huile sont des éléments mécaniques ayant de bonnes propriétés 
d’amortissement. En plus de générer plus de perte par frottement que les roulements, les paliers 
à film d’huile sont réputés pour être instables ce qui rend leur modélisation complexe. Toutefois, 
ils sont utilisés puisqu’ils permettent de pouvoir opérer à des vitesses au-dessus des vitesses 
critiques. De plus, ils ont une bonne capacité de chargement. 
 
Il existe d’autres types de paliers tels que les paliers magnétiques actifs et les paliers à film d’air. 






2.3.3 Les roulements 
La rigidité des roulements est la seule propriété nécessaire à la modélisation de la dynamique 
d’un rotor car leur amortissement est généralement négligeable. À partir du modèle de contact 
de Hertz et de relations empiriques, il est possible de dériver des équations permettant de 
calculer la rigidité d’un roulement [30]. La rigidité d’un roulement à billes et d’un roulement à 
rouleaux cylindriques est montrée respectivement aux éq. 2.14 et 2.15. 
 
𝑘 = 1.3 × 103𝑧2 3⁄ 𝑑1 3⁄ 𝐹1 3⁄  (2.14) 
  
𝑘 = 4 × 103𝑧0.9𝑙0.8𝐹0.1 (2.15) 
 
Comme on peut le voir, la rigidité est fonction du nombre d’éléments roulants z et du diamètre 
des billes d ou de la longueur l des rouleaux. De plus, dans les deux cas, la rigidité est fonction 
de la force. Cela démontre le comportement non linéaire des roulements. Toutefois, la force de 
précontrainte dans les roulements est généralement grande par rapport aux forces appliquées sur 
le roulement en fonctionnement. C’est pourquoi la rigidité d’un roulement peut généralement 
être linéarisée autour de sa valeur de précontrainte. 
 
Les valeurs de rigidité calculées à partir des éq. 2.14 et éq. 2.15 peuvent être utilisées 
directement dans un modèle par éléments finis pour les coefficients kxx et kzz de l’éq. 2.12. Les 
termes de rigidité croisés, kxz et kzx, sont nuls dans le cas des roulements. 
 
2.3.4 Les paliers à film d’huile 
Les propriétés de rigidité et d’amortissement des paliers à film d’huile sont dérivées de 
l’équation de Reynolds qui est à la base de la théorie de la lubrification [40]. L’équation de 
Reynolds est présentée à l’éq. 2.16 dans un système de coordonnées cylindrique. Les variables 
utilisées sont présentées à la Figure 2-6. L’équation de Reynolds permet de lier les trois 
différents débits existants dans un palier utilisant le principe de la conservation de la masse. Les 
deux premiers termes sont l’écoulement de Poiseuille dans le sens tangentiel et dans le sens 






















[(𝜔 − 2?̇?)𝜖 sin 𝜃 − 2𝜖̇ cos 𝜃] 
(2.16) 
Où P est la pression sur le palier 
      µ est la viscosité dynamique 
      𝜖 = 𝑒/𝐶 
 
Les hypothèses de l’équation de Reynolds sont les suivantes : 
 
- Le fluide est incompressible ; 
- L’inertie du fluide est négligée ; 
- La viscosité du fluide est constante ; 
- La vitesse radiale du fluide est négligée ; 
- Les forces dues à la masse du fluide sont négligées. 
 
 
Figure 2-6 - Variables de l'équation de Reynolds [4] 
L’équation de Reynolds telle que présentée à l’éq. 2.16 n’a pas de solution analytique. Il est 
donc nécessaire de faire des hypothèses pour des cas particuliers de paliers. Ces deux particuliers 




- L’approximation d’un palier long (𝜕𝑃
𝜕𝑍
= 0) 
o Il n’y a pas de débit d’huile dans le sens axial du palier 
- L’approximation d’un palier court ( 𝜕
𝜕𝜃
[(1 + 𝜖 𝑐𝑜𝑠 (𝜃))
3 𝜕𝑃(𝜃,𝑍)
𝜕𝜃
] = 0) 
o Le débit d’huile tangentielle est négligeable 
 
En plus des approximations sur la direction du débit d’huile, il est observé que l’huile à tendance 
à caviter à haute vitesse de rotation. Cela a un impact sur le profil de pression dans le palier. En 
terme de modélisation, il est approximé par une zone de pression nulle sur 180°. La Figure 2-7 
compare un profil de pression d’un palier court avec et sans cavitation. 
 
 
Figure 2-7 - Profil de pression bidimensionnel d’un palier court [4] 
À droite : Sans cavitation 
À gauche : Avec cavitation 
 
Il existe donc quatre différentes solutions de distribution de pression en fonction des 
approximations qui sont faites : 
- Palier long sans cavitation ; 
- Palier long avec cavitation ; 
- Palier court sans cavitation ; 








Lorsque la pression est intégrée sur la circonférence et sur la longueur, il est possible de calculer 
les forces appliquées sur le rotor par le film d’huile. Sachant que la cinématique de l’arbre est 
connue, il est possible de convertir ces forces sous la forme de coefficients de rigidité et 
d’amortissement permettant d’être intégrés dans un modèle par éléments finis à l’éq. 2.12. Tel 
que mentionné précédemment, une problématique des paliers à film d’huile est que les rigidités 
couplées ( 𝑘𝑥𝑧et 𝑘𝑧𝑥) sont élevées ce qui causent des modes de vibrations instables. 
 
Pour chacune des approximations sur la distribution de pression dans un palier, les forces sont 
dépendantes de l’excentricité du rotor, ce qui explique le comportement hautement non linéaire 
des paliers à film d’huile. Toutefois, ces forces peuvent être linéarisées autour du point 
d’équilibre statique. La linéarisation peut être faite seulement si l’amplitude de déplacement du 
rotor (l’orbite) est petite. Un critère pour linéariser est de comparer la grandeur des forces de 
débalancement aux poids des machines. Par exemple, pour les turbocompresseurs, les vibrations 
sont généralement hautement non-linéaires et cela est due au fait que le ratio de la grandeur des 
forces de débalancement comparativement au poids rotor est plutôt grand [30]. Tandis que les 
vibrations d’une turbomachine à grande échelle sont généralement linéaires puisque les 
vibrations se passent autour d’un point d’équilibre statique. Comme on peut le voir au Tableau 
2-1 (voir ratio U2W), le ratio des forces de débalancement par rapport au poids des machines est 
plus grand que 100 pour les turbocompresseurs, alors qu’il est plus petit que 1 pour les 
turbomachines à grande échelle. 
 




La Figure 2-8 illustre la rigidité d’un roulement hydrodynamique en fonction de l’excentricité 




dans le système est le poids, la position de l’arbre du rotor dans le roulement est à peu près 
toujours la même. Par conséquent, la rigidité du roulement peut être linéarisée autour de cette 
position. Pour un turbocompresseur, la force de débalancement est dominante et cela fait en 
sorte que les roulements sont utilisés sur une plage dont la rigidité et l’amortissement varient 
grandement et d’une façon non linéaire. Il faut comprendre que le principe est représenté pour 
un roulement hydrodynamique, mais que le principe est applicable pour des roulements à billes 
(Figure 2-8) avec ou sans film amortisseur. 
 
 
Figure 2-8-  À gauche : Rigidité des roulements hydrodynamiques en fonction de l'excentricité   
  
                   À droite : Rigidité des roulements à billes et à rouleaux  en fonction de la force 
[30] 
2.3.5 Les films amortisseurs 
Les films amortisseurs sont généralement utilisés pour ajouter de l’amortissement à un rotor. Le 
principe de fonctionnement est illustré à la Figure 2-9. Le film amortisseur n’est pas un palier 
en soit puisqu’il n’est pas en rotation. Un roulement est généralement placé au centre du film 






Figure 2-9 - Film amortisseur [35] 
 
 
2.3.5.1 Modélisation des films amortisseurs 
Dans l’article de Barret et Gunter [4], on représente les forces du film amortisseur comme une 
force d’amortissement et une force de ressort. La grandeur des composantes du vecteur force 










Tout comme les paliers à film d’huile, les valeurs des coefficients proviennent de l’intégration 
de la pression sur la surface du palier calculée à partir de l’équation de Reynolds. L'équation de 














où 𝑃 est la pression dans le film, 𝜇 la viscosité dynamique et 𝑍 la position axiale. Les autres 

















Les hypothèses derrière l’équation de Reynolds précédente sont les mêmes que celles utilisées 
pour la résolution d’un palier hydrodynamique en plus d’ajouter que la rotation de la bague 
externe du roulement n’est pas permise. 
 
Encore une fois, l’équation de Reynolds telle qu’écrite à l’éq. 2.18 n’a pas de solution 
analytique. Les mêmes hypothèses que celles utilisées pour un palier à film d’huile doivent être 
utilisées soient : 
- L’approximation d’un palier long (𝜕𝑃
𝜕𝑍
= 0) 
o Il n’y a pas de débit d’huile dans le sens axial du palier 
- L’approximation d’un palier court  
o Le débit d’huile tangentielle est négligeable 
 
Par la suite, afin de pouvoir faire l’intégration de la pression sur la circonférence du roulement, 
il faut faire une hypothèse de l’orbite de la bague externe du roulement. En effet, l’orbite dans 
être posée dans le cas d’un film amortisseur puisque sans orbite, il n’y a aucun mouvement du 
fluide, contrairement au palier à film d’huile. Les 2 hypothèses les plus populaires sont une 
orbite purement circulaire ou purement radiale. Aussi, tout comme un palier à film d’huile, il 
faut faire l’hypothèse d’un film cavité ou non-cavité puisque que le profil de pression est 
différent pour les deux théories (Figure 2-7). L’hypothèse d’un film non-cavité sera utilisée dans 
le cas du rotor de la turbine renversée. Encore une fois, pour un film cavité, l’intégration de la 
pression se fait sur la moitié de la circonférence et dans le cas de non-cavité, l’intégration de la 
pression se fait sur toute la circonférence. C’est pourquoi dans la littérature on fait souvent 
référence aux hypothèses de 𝜋-film (cavité) et 2𝜋-film (non-cavité) respectivement. 
 
Le Tableau 2-2 présente les coefficients équivalents pour des films amortisseurs courts, dont la 
longueur du film d’huile est au maximum la moitié du diamètre (𝐿 𝐷⁄ < 0.5). Comme on peut 
le voir, la rigidité est nulle pour une modélisation d’un film non-cavité alors que pour un film 





Tableau 2-2 - Coefficients équivalents de rigidité et d'amortissement [4] 
 
** La 3e colonne devrait s’appeler Equivalent Stiffness  
 
Les coefficients dynamiques d’un palier long sont décrits dans [43]. 
 
Par contre, les coefficients précédents ont été trouvés en négligeant les forces d’inertie du fluide. 
Selon Pietra et Adiletta [9], les forces d’inertie sont négligeables seulement si : 
 
 Re∗ = 𝐶
2𝜔
𝑣⁄ < 1 (2.19) 
𝐶 est l’épaisseur du film 
𝜔 la vitesse de rotation de l’orbite 
𝑣 la viscosité cinématique de l’huile 
 
Dans le cas où l’équation 2.19 n’est pas respectée, les coefficients d’amortissement sont 
différents. De plus, il faut ajouter des termes de masse, afin de représenter l’inertie du fluide. 
Dans ce cas, les coefficients d’amortissement et de masse sont présentés au Tableau 2-3. Il est 
important de noter que les coefficients de rigidité sont nuls. Selon l’auteur, la valeur de ceux-ci 






Tableau 2-3 - Coefficients d’amortissement et de masse d’un film amortisseurs [32] 
 
 
Selon Zeidan et al. [40], les coefficients de force du film sont une approximation dont 
l’incertitude est généralement très grande. La meilleure façon de minimiser cette incertitude est 
de : 
1-  Ne pas avoir de joint d’étanchéité aux extrémités des films amortisseurs ;  
2- Avoir des paliers courts ;  
3- Avoir une pression d’alimentation de l’huile élevée.  
 
Dans ce cas, il est possible d’avoir de bons résultats avec  l’approximation 2𝜋-film pour des 
paliers courts. C’est pourquoi cette approximation sera utilisée dans le cas du rotor de la turbine 
renversée. En réalité, les coefficients se situent souvent entre la théorie du 𝜋-film et du 2𝜋-film.  
 
2.3.5.2 Le diagramme en cascade (Waterfall diagram) 
L’analyse de dynamique de rotor sur films amortisseurs se fait avec un diagramme en cascade 




graphique 3D permettant d’illustrer la réponse en fréquence du rotor pour différentes vitesses 
de rotation de celui-ci. En réalité, le diagramme en cascade d’un rotor débalancé ayant une 
réponse linéaire ressemblerait à une réponse en fréquence ayant une amplitude de vibration à 
une seule fréquence et égale à la vitesse de rotation du rotor (seulement la ligne 1X à la Figure 
2-10). Dans le cas de l’utilisation de films amortisseurs pour supporter un rotor, il est possible 
de voir l’apparition de multiples contributions spectrales pour une vitesse de rotation donnée du 
rotor. Les multiples contributions spectrales ne sont pas dues à plusieurs fréquences 
d’excitation, mais bien à une réponse non linéaire des films amortisseurs. Les films 
amortisseurs, qui contrairement aux roulements hydrodynamiques, sont des éléments 
mécaniques stables puisque les termes de rigidité couplés sont nuls (terme associé à la rotation 








2.3.5.3 Type de films amortisseurs 
 
Zeidan et al.  [40] présentent l’historique de l’utilisation, de la modélisation et du design de film 
amortisseur. Dans cet article, les différentes configurations de films amortisseurs sont montrées, 
dont 2 des 3 principales sont montrées à la Figure 2-11. On peut voir que dans ces deux 
configurations, le film amortisseur est en parallèle avec soit des joints toriques ou des ressorts 
appelés squirrel cage. Ceux-ci ont pour but de centrer l’arbre dans le film d’huile et tendent à 
linéariser l’amortisseur. La configuration la plus simple est illustrée à la Figure 2-9. Celle-ci est 
un film amortisseur seul, aucun élément pour centrer l’arbre, et constitue la configuration dont 
les propriétés sont généralement non-linéaires puisque les forces de pression sont fonction de 
l’excentricité du rotor. 
 
 
Figure 2-11 - À Gauche : Film amortisseur supporté par des joints toriques 
                                 À droite : Film amortisseur supporté par des ressorts de centralisation [40] 
En plus d’avoir différent type de support de film amortisseur, la plupart des films amortisseurs 
utilise une rainure pour l’alimentation en huile du film. Cette rayure a un impact direct sur les 
propriétés dynamiques du film amortisseurs [8]. Celle-ci peut se situer au centre comme aux 
extrémités du film d’huile. 
 
2.3.5.4 Linéarisation des films amortisseurs (SFD) 
Des études récentes faites par San Andrés et al. ont démontré que les propriétés des films 
amortisseurs sont plutôt linéaires lorsque l’orbite est circulaire [30, 2, 21, 32, 33]. Dans ces 
articles, la caractérisation de différents types de films amortisseurs est faite d’une façon 




rotor dans le SFD sur une plage de fréquence. Lors du balayage en fréquence, la force nécessaire 
pour obtenir le déplacement est mesurée afin de pouvoir reconstruite la fonction de transfert du 
SFD. Par la suite, une méthode d’identification des coefficients est utilisée afin de reconstituer 
les propriétés du film d’huile [13, 31]. Les résultats d’un de ces articles portent sur les films 
amortisseurs avec une rainure centrale, similaire aux roulements de Garrett utilisés lors des 
essais expérimentaux faits dans le présent mémoire. 
 
Figure 2-12 - Banc d'essai pour la caractérisation des SFD [33] 
Les résultats expérimentaux sont comparés avec la théorie de 2π-film (éq. 2.20) pour une petite 
orbite circulaire (ε/c < 0.6) centrée pour un SFD court et sans joint d’étanchéité (open-ends short 
SFD) [33]. La Figure 2-12 présente les variables dimensionnelles pour le calcul des coefficients. 
 




















Les résultats présentés à la Figure 2-13 présentent le ratio entre la théorie et les résultats 
expérimentaux pour plusieurs décalages statiques ( 𝐶̅ = c𝑚𝑒𝑠𝑢𝑟é C
∗⁄ et ?̅? = m𝑚𝑒𝑠𝑢𝑟é M
∗⁄  ). Les 
résultats montrent que les coefficients sont plutôt linéaires jusqu’à un ratio d’orbite de 0.5. Au-
dessus de cette valeur, les coefficients deviennent hautement non linéaires. Les résultats pour 






Figure 2-13 - Coefficients d’amortissement et de masse pour des open-ends short SFD testés 
pour plusieurs décalages statiques (es=0, es=0.29 es=0.44) [33] 
 
Les coefficients expérimentaux sont beaucoup plus grands que ceux prédits par la théorie, soit 
environ 5 fois plus grand pour l’amortissement et 25 fois plus grand pour la masse. Le 
coefficient de masse réel est d’environ 60 kg. Cela constitue 3.7 fois la masse du palier en acier, 
ce qui montre l’intérêt de calculer l’effet de masse ajoutée créé par les films amortisseurs. Les 
résultats de ces travaux sont en accord avec Pietra et Adiletta [9] puisque le Re∗ = 7.9 pour le 
film amortisseur testé. 
 
Voici une liste non exhaustive des travaux de linéarisation de différents types de film 
amortisseurs faits par San Andrés : 
- Avec joints d’étanchéité [36] ; 
- Sans joint d’étanchéité [23] ; 
- Avec rainure centrale [35] ; 




Le film amortisseur utilisé pour les roulements de la turbine renversée sont avec rainure centrale. 
Toutefois, il est bon de savoir que la position de la rainure ainsi que des joints d’étanchéité ont 
un impact sur la dynamique du film d’huile. 
 
2.4 Les forces de débalancement [30] 
Le balancement des machines tournantes est utilisé afin de minimiser les forces de 
débalancement sur le rotor. Les forces de débalancements peuvent être calculées à partir de l’éq.  
2.21 et 2.22. La Figure 2-14 illustre le désaxement entre l’axe de rotation du rotor et du centre 
de masse de celui-ci. 
 
 








La fabrication des différents composants d’un rotor, n’étant pas parfaite, elle crée un 
désalignement de l’axe de rotation et le centre de masse du rotor. Cela a pour conséquence de 
créer des forces de débalancement qui sont proportionnel au carré de la vitesse de rotation du 
rotor. Les forces de débalancement trop grandes peuvent induire des vibrations excessives du 
rotor qui peuvent mener à des bris de roulements, un échauffement de palier à l’huile et aussi 
des contacts entre les parties en rotation et leur boîtier comme, par exemple, un frottement avec 
joints d’étanchéité. 
𝐹𝑥(𝜔, 𝑡) = 𝑀𝑅𝜔 
2cos (𝜔𝑡) = 𝑚𝑟𝜔 2cos(𝜔𝑡)  
𝐹𝑦(𝜔, 𝑡) = 𝑀𝑅𝜔 
2sin (𝜔𝑡) = 𝑚𝑟𝜔 2sin(𝜔𝑡)  
Axe de rotation (𝜔) Centre de masse (M) 









Il existe deux types de balancement qui permettent de réduire les forces de débalancement en 
minimisant la masse de débalancement résiduelle.  
 
- Le balancement à basse vitesse pour balancer des rotors rigides à des vitesses allant 
jusqu’à 3400 tr/min. Cette méthode permet de bien minimiser la masse de 
débalancement résiduelle au point où elle est assez précise pour éviter les bris de 
roulements dans le cas d’un turbocompresseur; 
- Le balancement à haute vitesse pour balancer des rotors flexibles se fait à haute vitesse 
de rotation, généralement au-dessus du premier mode de flexion de l’arbre, afin de faire 
fléchir l’arbre. Cette méthode est rarement utilisée pour les turbocompresseurs puisque 
sa fonction est de minimiser le bruit. 
 
Il est à noter que le balancement de rotors rigides et flexibles sont seulement des noms donnés 
aux méthodes de balancement. La première ne considère pas la rigidité du système, mais 
seulement la position de la masse alors que la deuxième considère la masse et la flexibilité du 
système. Le deuxième permet donc de considérer la nature des modes propres du rotor dans le 
balancement et d’ainsi minimiser la réponse vibratoire aux vitesses critiques. Finalement, il faut 
comprendre que même les rotors flexibles sont généralement balancés par la méthode des rotors 
rigides, puisque celle-ci permet suffisamment de minimiser les forces de débalancement. 
 
2.4.1 Le balancement à basse vitesse de rotor rigide par deux plans 
 
Les forces de débalancement peuvent être divisées en deux composantes, la force de 






Figure 2-15 - Représentation schématique d’une force de débalancement et du couple de 
débalancement [30] 
Le balancement de rotor rigide à deux plans peut être illustré à partir d’un compresseur de la 
Figure 2-16. Tel qu’illustré, deux faces du compresseur, la face avant (nose) et la face arrière 
(back), sont utilisées afin de pouvoir, à la fois, de positionner le centre de masse sur l’axe de 
rotation et de contrebalancer le couple créé par l’angle entre l’axe d’inertie polaire et l’axe de 
rotation. Les équations 2.23 et 2.24 permettent de calculer les valeurs des masses de 
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Figure 2-16 - Forces de débalancement sur un compresseur radial [30] 
La séquence généralement utilisée pour balancer un turbocompresseur se fait en 3 étapes : 
 
- Balancement du compresseur seul (plan sur la face arrière et la face avant) ; 
- Balancement de la turbine seule (plan sur la face arrière et la face avant) ; 
- Balancement du compresseur et de la turbine assemblée sur l’arbre du turbocompresseur 
(utilisation des deux faces avant). 
 
2.4.2 Balancement à haute vitesse de rotor flexible par deux plans 
Le balancement à haute vitesse est utilisé pour augmenter la précision du balancement à basse 
vitesse. En pratique, il existera toujours une masse de débalancement résiduelle. Toutefois, 
celle-ci peut être minimisée en utilisant le balancement à haute vitesse. Cette méthode n’est 
généralement pas utilisée pour le balancement des turbocompresseurs puisque le balancement 
rigide est assez précis pour s’assurer qu’il n’y ait pas de bris des composantes. Toutefois, le 
balancement à haute vitesse permet de réduire considérablement le bruit aux hautes fréquences 
des turbocompresseurs. Il existe deux principales méthodes de balancement à haute vitesse soit 
le balancement modal et le balancement par la méthode des coefficients d’influence. Le 




cette raison, seulement le balancement par la méthode des coefficients d’influence sera présenté 
puisque celle-ci est indépendante du rotor. 
 
La méthode des coefficients d’influence sera présentée via un exemple à deux plans, mais peut 
aussi s’appliquer avec plusieurs plans. La méthode utilise le principe de linéarité de la 
dynamique du rotor afin de pouvoir calculer les masses de balancement nécessaires. Afin 
d’éviter le développement mathématique, seulement le résultat final est présenté à l’éq. 2.25. 
L’équation démontre qu’il est possible de calculer les masses nécessaires pour balancer le rotor 
à partir de trois tests, deux capteurs et un encodeur (pour deux plans). Premièrement, le rotor est 
accéléré jusqu’à sa vitesse d’opération afin de mesurer la réponse (déplacement, vitesse ou 
accélération) en fréquence (amplitude et phase) aux deux plans de balancement sous la forme 
de nombre imaginaire ( 1a  et 2a ). Par la suite, un débalancement est forcé sur le premier plan de 
débalancement ( 1,cU ) et la réponse en fréquence est mesurée aux deux plans de balancement       
( 11a  et 21a ). Ensuite, le débalancement 1,cU  est retiré et un débalancement est forcé sur le 
deuxième plan de débalancement ( 2,cU ) et la réponse en fréquence est mesurée aux deux plans 
de balancement ( 12a  et 22a ). En soustrayant les réponses en fréquence des différents essais 
comme présentés à l’équation 2.25, il est possible d’obtenir les masses de correction 1,bU  et 2,bU  
nécessaires à l’annulation des vibrations. 
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 (2.25) 
En réalité, il est impossible d’enlever totalement les vibrations du rotor, puisqu’il restera 
toujours une masse de débalancement résiduelle. Il faut donc positionner stratégiquement celles-
ci afin de minimiser la réponse du rotor sur toute sa plage d’opération. En pratique, l’application 
de l’éq. 2.25 se fait numériquement. La réponse en fréquence du rotor est donc calculée de façon 
discrète via une transformation de Fourrier à plusieurs vitesses de rotation de rotor. Il existe des 
méthodes qui permettent de calculer la masse de débalancement, en considérant l’amplitude à 
différents points d’opération afin de minimiser les vibrations selon la norme quadratique sur 




2.5 Les moyeux flexibles 
La dynamique de moyeu flexible est très peu documentée dans la littérature. Cela est 
probablement dû au fait que les requis de flexibilité radiale se retrouvent seulement dans des 
applications de turbine renversée et de stockage d’énergie avec des roues d’inertie. En effet, un 
moyeu flexible pour assurer le contact entre celui-ci et l’anneau de carbone qui subit un grand 
déplacement radial à haute vitesse de rotation.  
 
Un concept similaire à celui utilisé dans la turbine renversée est présenté à la Figure 2-17 [42]. 
La conception du moyeu est faite en matériaux composites et de forme de cloche. Le défi de 
conception de ce moyeu est qu’il soit flexible dans le sens radial, mais rigide en flexion autour 
de l’axe radial afin de repousser les vitesses critiques associées à la déformation du moyeu. Dû 
à l’utilisation de matériaux composites, l’optimisation de l’orientation de la fibre a permis de 
concevoir un moyeu assez rigide en flexion de façon à ne pas avoir à se soucier de la dynamique 
de rotor.  
 
 
Figure 2-17 - Roue d’inertie en composite [42] 
Des études faites sur des roues d’inertie ont démontré la faisabilité de faire tourner un moyeu 
avec fentes dont le concept est présenté à la Figure 2-18 [17]. Le prototype testé est de 340 mm 
de diamètre externe et le moyeu est d’une épaisseur de 6,8 mm. Le moyeu est donc relativement 
rigide ce qui explique probablement qu’aucun problème de dynamique de rotor n’a été reporté.  
Toutefois, il est dit que la première vitesse critique de l’arbre a été croisée, mais que celui-ci est 






bien amorti par le montage expérimental. L’article ne décrit pas comment concevoir en fonction 
de la dynamique de rotor, mais plutôt en terme de centrifugation du moyeu. 
 
 
Figure 2-18 - Roue d’inertie utilisant un moyeu avec fentes [17] 
La seule publication portant sur la dynamique de rotor à moyeu flexible discute de l’influence 
de l’amortissement interne sur l’instabilité de la dynamique d’un moyeu flexible [29]. Le 
prototype testé est présenté à la Figure 2-19, où le but est d’utiliser un matériau caoutchouc dont 
l’amortissement structural est élevé. Les conclusions de l’article sont que le moyeu du prototype 
a brisé à cause des vibrations élevées provenant de l’instabilité due à l’amortissement interne du 
rotor. 
 
Figure 2-19 - Prototype de roue d’inertie avec moyeu en caoutchouc [29] 
L’instabilité due à l’amortissement interne a été observée à l’aide du modèle présenté à la Figure 
2-20. Ce modèle permet d’intégrer l’amortissement du moyeu à un modèle de rotor de type 













physique de celui-ci. Toutefois, il ne permettrait pas de modéliser la turbine renversée puisque 
celle-ci se déforme surtout en flexion, ce qui n’est pas modélisé dans le cas de ce rotor. 
 
 
Figure 2-20 - Modèle simplifié de moyeu flexible [29] 
La littérature ne couvre pas très bien la dynamique de rotor à moyeu flexible. Il n’est donc pas 
possible, à partir de la littérature, d’évaluer si un moyeu intégré à une turbine renversée serait 
fonctionnel en terme de dynamique de rotor. 
 
2.6 L’amortissement interne du rotor 
En dynamique de rotor, il est souhaité d’en avoir un minimum d’amortissement interne au rotor 
puisqu’il est source d’instabilité à haute vitesse [21,22,29]. Cette instabilité vient du fait que 
l’expression de l’amortissement dite en rotation dans un système de coordonnées fixe crée des 
termes de ‘’rigidité croisée’’ lors d’un changement de repère.  
 
Un amortisseur en rotation connecté à disque A en rotation tournant les deux à une vitesse Ω 
par rapport à un système de coordonnées fixe N est présenté à la Erreur ! Source du renvoi 
introuvable.. La force d’amortissement est calculée aux éq. 2.26 à 2.29. Les résultats montrent 
que l’amortissement agit comme un amortisseur classique où la force d’amortissement est 
fonction de la constante d’amortissement multipliée par une différence de vitesse. Par contre, le 
changement de repère occasionne une force supplémentaire qui est fonction de la constante 






Figure 2-21 - Disque en rotation avec amortissement interne 
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Par la suite, il est possible de dire que la force au point est égale en grandeur mais de direction 
opposée due à l’équilibre des forces sur l’amortisseur. 
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Finalement, il est possible de réécrire l’équation 2.30 et 2.31 sous la forme matricielle pour faire 
apparaître les termes croisés dans la première matrice qui est multipliée par le vecteur 
déplacement. En effet, on peut voir que les forces dans la direction X dépendent du déplacement 
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Il est démontré que si le disque et l’amortisseur de la Figure 2-21 sont attachés au sol par un 
ressort et un amortisseur le système devient instable lorsqu’il atteint une vitesse au seuil de 
l’instabilité qui peut être calculée à partir de l’éq. 2.33. Cette équation montre que si 
l’amortissement connectant le disque au sol est nul, le système devient instable à partir de la 



















CHAPITRE 3 PROBLÉMATIQUE 
Le projet de recherche présenté dans ce mémoire a pour but d’étudier la faisabilité de faire 
tourner à haute vitesse de rotation un moyeu très flexible dans une configuration de turbine 
renversée. Lors de l’utilisation d’un moyeu flexible pour un rotor à haute vitesse, l’amplitude 
des vibrations devient excessive et peut causer le bris des composantes du rotor. Cette 
problématique comprend deux volets, soit l’analyse de la dynamique d’un moyeu flexible et la 
compréhension de l’effet des paliers, de l’amortissement dans le rotor et des joints d’étanchéité 
sur la dynamique du rotor.  
 
La question de recherche du projet de maîtrise est la suivante : « Est-il possible de concevoir 
une turbine renversée avec un moyeu très flexible opérant à haute vitesse et comment les 
différents paramètres tels que la rigidité, l’amortissement des roulements et l’orientation des 
forces de débalancement influencent la dynamique d’un rotor avec moyeu flexible ? » 
 
3.1 Objectifs 
L’objectif principal du projet de comprendre les limites du concept de moyeu flexible avec 
fentes en termes de dynamique de rotor. Voici une liste des objectifs permettant l’atteinte de 
l’objectif principal du projet de recherche : 
 
- Concevoir un moyeu très flexible permettant d’explorer l’espace de conception ; 
- Développer un modèle par éléments finis permettant de représenter la dynamique de 
rotor à moyeu flexible ; 
- Fabriquer un prototype et mesurer le comportement dynamique de celui-ci ; 
- Déterminer l’influence des différents paramètres sur la dynamique de rotor avec moyeu 
flexible tels que : 
o Le balancement du rotor ; 
o Les paliers supportant de rotor ; 
o L’amortissement dans le rotor ; 









CHAPITRE 4 LA DYNAMIQUE DE ROTOR À 
MOYEU FLEXIBLE 
Un article scientifique a été soumis au Journal of Vibrations and Acoustic intitulé : 
Rotordynamic of a Highly Flexible Hub for Inside-Out Ceramic Turbine Application : Finite 
Element Modeling and Experimental Validation. Un concept simplifié de turbine renversée est 
présenté permettant d’évaluer la dynamique de rotor avec moyeu flexible. La conception 
structurale du prototype a été faite avec l’aide de la méthode des éléments finis. Le modèle a 
permis de comprendre le comportement modal d’un rotor à moyeu flexible ainsi que l’impact 
du balancement sur la dynamique du système. Ensuite, le prototype est testé à haute vitesse dans 
le but d’observer les phénomènes de résonance associée aux vitesses critiques du rotor. Il est 
observé, par modélisation et expérimentalement, qu’il y a déphasage entre le mouvement de 
l’anneau de composite de la turbine par rapport au mouvement de l’arbre de la turbine à haute 
vitesse. Ce phénomène occasionne des contraintes élevées dans le moyeu, ce qui limite 










Rotordynamic of a Highly Flexible Hub for Inside-Out Ceramic 
Turbine Application: Finite Element Modeling and Experimental 
Validation 
Céderick Landry1, Patrick K. Dubois2, Jean-Sébastien Plante3, François Charron4 and Mathieu 
Picard5 
Institut interdisciplinaire d’innovation technologique, Université de Sherbrooke, Sherbrooke, 
Québec, Canada J1K 0A5 
Résumé 
 
La turbine renversée est un concept prometteur pouvant permettre l’augmentation de la 
température de combustion des turbines à gaz via l’intégration de pales en céramique. Cette 
architecture utilise un anneau en composite externe pour soutenir les pales de turbine en 
compression afin d’exploiter le maximum des propriétés de la céramique. Par contre, les hautes 
vitesses de rotation provoquent un grand déplacement de l’anneau en composite. Par 
conséquent, le moyeu de la turbine nécessite une grande flexibilité afin de suivre le déplacement 
de l’anneau. Toutefois, la dynamique de rotor avec moyeu flexible n’est pas bien comprise. Cet 
article a pour but d’étudier les paramètres de la conception d’un moyeu très flexible, grâce à la 
méthode des éléments finis, dans le but d’élargir l’espace de conception des turbines renversées. 
Par la suite, des mesures vibratoires sont prises sur un prototype très flexible de 171 mm de 
diamètre tournant jusqu’à 49 000 tr/min. Les résultats démontrent que les modes propres 
associés aux fréquences naturelles pour la plage de vitesse de rotation sont largement couplés 
entre le déplacement des roulements, la flexion de l’arbre et la déformation du moyeu. Ceci est 
critique surtout à haute vitesse puisque le moyeu se déforme d’une façon déphasée par rapport 
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à l’arbre ce qui induit de grandes contraintes dans celui-ci. Il faut donc porter une attention 
particulière au balancement d’une turbine renversée puisque l’angle entre la masse de 
débalancement du moyeu et celle de l’anneau en composite devient critique pour les vibrations 
à haute vitesse. Toutefois, la dynamique d’un rotor à moyeu flexible est acceptable avec des 
masses de balancement raisonnables, tant que les angles de balancement sont contrôlés afin de 








The Inside-Out Ceramic Turbine (ICT) is a promising concept to increase turbine inlet 
temperatures (TIT) in microturbines by integrating individual monolithic ceramic blades that 
can sustain high thermal loads. This architecture uses a carbon-polymer composite rim to 
convert the blade radial loads to tangential hoop stress so the blades are mainly loaded in 
compression. High tangential velocities lead to elevated radial displacement of the rim and, 
therefore, the rotor hub needs to have sufficient compliance to follow the radial displacement of 
the blades. However, the rotordynamics of a flexible hub is not widely understood. This paper 
presents the rotordynamic analysis of a highly flexible hub for an ICT architecture. Finite 
Element Modeling is used to design a simplified turbine prototype that maximizes the hub 
flexibility to explore the limits of the concept. The rotordynamics behavior of the highly flexible 
hub is measured by spinning a 171 mm-diameter prototype up to 49 kRPM. Results highlights 
three principal challenges associated for flexible hubs in terms of rotordynamics. First, critical 
speeds mode shape becomes highly coupled with bearings displacement, shaft bending and hub 
deformation. This has the biggest impact at high speed because the hub deforms out of phase 
with the shaft which cause high stresses in the hub. Second, the angular position between 
unbalance masses of the flexible hub and the composite rim changes the unbalance response 
significantly. This calls for a special balancing method separating the rim and the hub to have 
an optimal rotordynamic response. Last, vibration causes high stresses in the hub, due to the 
relative displacement between the composite rim and the shaft which could lead to failure of the 
hub before the bearings or the shaft. Nevertheless, the rotordynamics of an ICT configuration is 
manageable as long as good balancing of the rotor is achieved in order to keep vibration-induced 
stresses in the hub bellow allowable limits.  
 
4.1 Introduction 
In the early 2000s, US government launched a program called Advanced Microturbine System. 
The ultimate goal was to produce cleaner and highly-efficient fuel-to-electricity conversion 
systems. Based on economics and market studies, it was shown that 40% electrical efficiency is 




piston-based electric generators. However, there is still a large gap to fill as current state-of-the-
art microtubines6 efficiencies are limited to 33%. The efficiency of these small scale recuperated 
gas turbines is mainly dependent on turbine inlet temperature (TIT), which is currently limited 
because blade-cooling is impractical at small scale and single-crystal super alloys cannot be 
used for complex radial turbine shapes  [31]. The only pathway towards high turbine inlet 
temperatures, and thus efficiencies, is therefore to integrate temperature-resistant ceramic 
materials.  
 
Replacing metals by ceramics is a significant challenge as ceramics are brittle materials, 
especially for the rotor as it sustains centrifugal and thermal loads. On the other hand, the high 
ceramic compressive strength, 3 to 8 time higher than its tensile strength [7], can be exploited 
by designing the turbine inside-out to load the blades in compression and thus prevent crack 
propagation and ensure the reliability of the rotor. 
Turbine wheel designs that use ceramic blade under compressive loads have been subject to 
patents since 1958 (US patent 3042366). Multiple names have been given to this type of rotor 
such as Compression Structured Ceramic Turbine Rotor (CSCT), Compression Loaded Ceramic 
Turbine Rotor and Inside-Out Ceramic Turbine (ICT), but they all exploit the same underlying 
principles. A schematic layout of the turbine wheel shown in Figure 4-1 illustrates the 4 main 
components of such configuration. Starting from the outside, a composite rim supports the 
centrifugal loads of the entire assembly. A carbon-polymer composite is needed for its specific 
strength and specific modulus of elasticity to support the weight of the blades and the cooling 
rim as well as its own. A cooling rim is required between the rim and the blades to maintain the 
polymer in the composite below its operating temperature. Finally, a flexible hub maintains a 
preload under the blades at all speeds by matching the radial expansion of the composite rim. 
 
 
                                                 





Figure 4-1 - Inside-Out Ceramic Turbine (ICT) [27] 
 
Landry et al. realized a series of test on the Inside-Out Ceramic Turbine configuration [27]. It 
was found that one of the main challenge of this configuration is to compensate the difference 
between the radial displacement of the hub and the composite rim created by the centrifugal 
loads. The design tested used a flexible hub assembly composed of two C-shaped hubs split into 
several fingers that compensate the radial displacement mismatch. The main challenge for the 
hub was found to be the conflicting requirements between a flexible hub to follow hoop radial 
displacement and a sufficiently rigid hub to prevent vibrations. The proof-of-concept prototype 
was designed with a fairly high hub stiffness to avoid any rotordynamics issue and this ICT 
prototype experienced no vibration problem. The prototype was however limited to low speeds 
due to excessive bending stresses in the hub fingers caused by the high radial displacement 
imposed by the composite rim expansion under centrifugal loads. The most logical method to 
reduce the stress in the hub fingers is to reduce the bending stiffness, but the rotordynamics of 
flexible hubs is not widely understood and predicting the impact of reducing hub stiffness on 
the dynamic behavior of the rotor is not readily feasible. 
 
The first tested ICT was at the DLR center by Kochendörfer team [25]. Instead of using flexible 
component to insure contact between the blades and the hub, a high interference fit assembly 
between the blades and a rigid hub was used to compensate the radial displacement mismatch. 








the interference fit. Another notable ICT study was conducted in 1978-1979 by General Electric 
company under a contract with the US Air force [38].  The design used, so called, flex tang to 
compensate potential radial displacement mismatch between the hub and the root of the blades. 
No work was published on the impact of the flex tang on the rotordynamics of the rotating 
assembly and no experimental validation was reported. 
 
An ICT is conceptually close to a rim flywheel, where a radially compliant hub is needed to 
follow the composite rim radial displacement. A hub comprised of two C-shaped components 
connecting a rim flywheel to a shaft has been designed in the past [24]. Conceptually, the design 
is similar to the design illustrated in Figure 4-1, except the hubs are not split, and thus are orders 
of magnitude stiffer in the radial direction. Flexible split-type hubs for a rim flywheel have been 
tested [17], though the focus was on the stress analysis of the rim flywheel and strain 
measurements on an actual prototype. The prototype was spun up to 40 000 RPM without 
rupture. Rotordynamics was not part of the study. The influence of internal damping on the 
rotordynamics stability of a flywheel rotor with a flexible hub has also been studied. The model 
presented is a simplified model using a Jeffcott rotor configuration with a rigid shaft on flexible 
bearings [29]. This model was used to find the stability threshold of the rotor as a function of 
the hub structural damping.  The model was used to design a prototype which experienced 
destructive instabilities associated to high structural damping of rubber and not due to critical 
speeds. This was the only flexible hub found in the literature where a flexible hub deformation 
is actually reported. Yet, nothing has demonstrated the feasibility of spinning a highly flexible 
hub for an ICT neither for flywheel applications. 
 
The rotordynamics of an elastic disk on flexible bearings was  modeled [12,13]. It was shown 
that the lateral disk flexibility can have a significant impact on the modal analysis of a flexible 
rotor, due to the coupling between the rotation of the shaft and the bending of the disk. However, 
radial flexibility is not modeled which is significant on the rotordynamic of a flexible hub. 
 
In this paper, an experimental demonstration of the use of a highly flexible hub for an ICT is 
conducted. A Finite Element Model (FEM) is used in order to design a simplified turbine 




amplitude of the rotating simplified turbine during a spin test. Results highlight three principal 
concerns: (1) critical speeds mode shape become highly couple with bearings displacement, 
shaft bending and hub deformation; (2) angular position between the unbalance masses of the 
flexible hub and the composite rim changes the unbalance response of the rotor significantly; 
(3) vibration causes high stresses in the hub coming from relative displacement between the 
composite rim and the shaft. However, these concerns do not constitute serious roadblocks for 
the ICT configuration using a flexible hub, provided that proper balancing of the rotor is 
achieved, in order to keep vibration-induced stress levels in the hub below its strength limit. 
 
4.2 Design of the Simplified Prototype 
The hub of the ICT design is an assembly of two C-shaped hubs connecting the blades to the 
shaft (Figure 4-2a). The design speed of the original ICT is 60 kRPM which yields a design 
power of 250 kW at a blade tip speed of 430 m/s. The design of the hub uses one individual 
curved strip – referred to as “finger” – per blade to maintain the compressive loading against 
the cooling ring.  
 
In order to simplify the original design, an equivalent mass and inertia aluminum ring replaces 
the blades and the cooling ring (Figure 4-2b). The hub is made of aluminum 7075-T6 for 
machinability and for its high strength-to-weight ratio. The goal of the simplified prototype is 
to minimize the hub assembly stiffness in order to explore a larger design space. To do so, the 
hubs are made with 8 x 0.5 mm-thick fingers instead of the 36 x 1.3 mm-thick fingers used in 
the functional prototype. The thickness of 0.5 mm was chosen as the limit of machinability. This 
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4.3 Rotordynamics Using Finite Element Modeling 
A Finite Element Model using ANSYS Workbench, illustrated in Figure 4-4, is used to predict 
the shape and amplitudes of the modes. The shaft is modeled using 1D Timoshenko beam 
elements and gyroscopic effect is considered. A punctual mass is used to model the mass and 
the inertia of the compressor. The flexible ICT prototype with only the outermost hub is modeled 
as one body using 3D solid elements because of its complex geometry. As explained previously, 
the innermost hub fingers are free to slide on the outermost hub fingers. As the goal here is to 
build a linear model, it is not possible to include dry friction between the 2 components. It was 
chosen to model the innermost hub as an equivalent point mass and inertia connected to the 
shaft because it was estimated that the innermost hub would mostly slip in the outermost hub. 
Therefore, it is assumed that it offers no contribution to the hub stiffness. This was validated on 
a traction machine, where the bending stiffness of the simplified turbine assembled with only 
the outermost hub was compared to the complete hub assembly. The experimental bending 
stiffness was the same for both configurations. However, the impact of the additional centrifugal 
loading on the stiffness was not quantified. The damping caused by the friction between both 
hubs was not taken into account because of the difficulties to model this phenomenon, even if 
internal damping can cause instabilities [11]. This must be taken into account when comparing 
modeling results and experimental data.  
 
Figure 4-4 - Finite Element Model Mesh 
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The hub surface in contact with the shaft is connected rigidly to the shaft. The shaft surface in 
contact with the compressor is modeled as rigid. The rigid assumptions come from the fact that 
press fitting the component on the shaft make the shaft locally stiffer and significantly more 
rigid than the other flexible components in the system. 
 
For each bearing, added mass coefficients and damping coefficients are modeled at the bearings 
end. Ball bearings are assumed rigid because their stiffness is high compare to the rest of the 
system when calculating ball bearing stiffness 𝑘 from hertzian theory [30]: 
 
𝑘 = 1.3 × 103𝑧2 3⁄ 𝑑1 3⁄ 𝐹1 3⁄  (3.1) 
 
4.3.1 Squeeze Film Damper Model 
 
In the test rig, the shaft is mounted on a Garrett GT5541R turbocharger ball bearing unit which 
includes two ball bearings and two squeeze film dampers (SFD), without any centering spring.  
A linear model for a SFD with central grooves and no end seal shows that when there is no 
cavitation in the film, the dynamic behavior of the oil film can be modeled as mass and damping 
coefficients [33] with the following values: 
 

















Experimental work shows that linear model is valid when the SFD static eccentricity is under 








4.3.2 Modal Results 
 
The natural frequencies calculated from the model are shown on a Campbell diagram of the 
rotor in Figure 4-5. As SFD are known to be stable machine elements [4], the stability of the 
rotor is not analyzed. 
 
The first observation from the Campbell diagram is that gyroscopic effect is significant for the 
first four modes. This is mostly due to the large inertia of the composite rim. It can be noted that 
there are 3 critical speeds when considering only Forward Whirling (FW). Backward Whirling 
(BW) cannot be excited as the bearings, the rotor stiffness and mass properties are axisymmetric 
[16]. 
 
The 3 critical speeds are shown in Figure 4-6 and their respective modal stresses. They clearly 
show where the deformation will potentially occur during a spin test. The 3 mode shapes 
illustrate the dynamic behavior specific to rotors with a highly flexible hub. The hub 
deformation contributes significantly to the rotor modes shape, which is usually not observed 



































Figure 4-6 - Modal Stresses (MPa) 
a) 1st critical speed  at 34 300 RPM 
b) 2nd critical speed at 45 500 RPM 
c) 3rd critical speed at 65 500 RPM 
 
The first critical speed is the first bending mode of the shaft where the displacement of the 
composite rim is in-phase with the hub displacement. It can be noted by the modal stresses that 
this critical speed mostly deforms the hub and the shaft between the bearings. The modal viscous 
damping ratio is 0.11, which indicates that there is a dynamic amplification when crossing this 
critical speed. The second critical speed solicits the second bending mode of the shaft where the 
displacement of the composite rim is 120° out of phase compared to the hub displacement. The 













bearings location. The modal viscous damping ratio of the second critical speed is 0.7 which 
shows a highly damped mode. This makes sense considering the maximum deformation is at 
the SFD locations. High damping explains the unusual phase angles between the components. 
Finally, the third critical speed is a turbine side mode shape where the displacement of the 
composite rim is at 180° out of phase with the hub displacement. Modal stresses of this critical 
speed shows that deformation occurs mostly in the hub. The modal viscous damping ratio of 
this mode is 0.06 which is low considering the unbalance forces are high at this rotational speed. 
A particularity of the third critical speed mode shape is that the composite rim axis of rotation 
remains parallel to the bearings axis of rotation, which means there is no lateral rotation of the 
composite rim, only radial displacement. This can be observed in the Campbell diagram where 
the third mode (FW) does not vary with the rotational speed because the gyroscopic effect 
inhibits the lateral rotation of the composite rim. The fourth mode (FW) is a lateral rotation 
mode of the hub, which explains why the gyroscopic effect is very significant on that particular 
mode. 
It should be noted that the modal stress values can be compared relatively between each other 
because they are normalized using the same approach. That being said, stresses in the rotor at 
the critical speeds during a spin test depend on the modal stresses, the modal damping ratio and 
the forces acting on the rotor. Considering that the third critical speed has the highest modal 
stresses and the lowest modal damping ratio, this critical speed can be expected to cause the 
highest stresses in the hub if the unbalance forces are spatially coincident with the mode shape. 
 
4.3.3 Unbalance Response 
 
The unbalance masses are shown in Figure 4-7. They are located at the hub assembly (muh), the 
composite rim (mur) and the compressor (muc). The angular position of the unbalance mass of 
the composite rim (θ
h-r
) and the compressor (θ
h-c
) are measured relatively to the unbalance mass 
of the hub. 
 
The first particularity of the unbalance response for an ICT is that, as illustrated in Figure 4-7, 
the unbalance force between the rim and hub can come either from the composite rim or from 



































shows the 0-to-peak vibration amplitude for each unbalance mass angular position combination 
for (a) the turbine shaft end, (b) the compressor end and (c) the composite rim, which are the 







Figure 4-8 - 0-Peak amplitude of the unbalance response with unbalance masses angular 
positions to maximize each mode response at (a) the turbine shaft end, (b) the compressor end 





























As expected from simulation results, the second critical speed at 45 500 RPM is not observed 
on the unbalance response plots because this mode is highly damped. The angular position of 
the composite rim unbalance mass clearly changes the unbalance response of the rotor. The 
response of the rotor is minimized at the operating speed (60 kRPM) with the first unbalance 
masses angular position combination. This shows that it would be possible to operate close to 
the 3rd critical speed as long as the unbalance masses angular position is chosen carefully.  
 
Figure 4-9 The maximum stress in the hub due to unbalance forces is shown Figure 4-9. As 
expected, the third critical speed is critical in terms of stresses in the hub, as the mode clearly 
deforms the hub. The amplitude of the maximum stress follows the modal stress calculated 
previously as the 3rd critical speed causes the maximum deformation of the hub when unbalance 
masses are spatially coincident with the mode shape. 
 
According to the FEM, it would be better to oppose the angular position of the unbalance mass 
of the composite rim with the one of the hub assembly (θh-r = 180°) if the design point of the 
rotor is under the 3rd critical speed. This is because the amplitude of every component is 
minimized up to 45 kRPM and the hub maximum stress is lower when sweeping through the 1st 
critical speed. However, if the operating speed is over the 3rd critical speed, it would necessary 
to align the unbalance masses (θh-r = 0°), so the hub does not experience high levels of stress. 
 
Figure 4-9 - Maximum hub stress for an unbalance response with unbalance masses angular 
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A 4-step balancing method was developed, using a balancing precision of ±0.1 g·in: 
 
1- The compressor is balanced alone on the shaft mounted on the bearing unit;  
2- The hub assembly is balanced alone on an identical shaft. Fingers of the hubs are held 
in place with a plastic strip of 0.020” thickness and 1/8” width, to prevent the fingers 
from yielding with centrifugation. Considering that the mass of the plastic ring is 0.6 g 
and well centered, it is judged to have a negligible impact on balancing;  
3- The outermost hub is glued to the aluminum ring with cyanoacrylate glue. Once dry, the 
ICT is balanced alone by removing matter from the aluminum ring. An unbalance of 0.2 
g·in was achieved due to balancing equipment limitations; 
4- The whole assembly is balanced. Only the ICT is rebalanced because it is the only 
component who had been reassemble on the shaft. It is rebalanced by removing matter 
on the aluminum ring.  
 
The final step yielded a final residual unbalance of 0.45 g·in on the compressor side and 0.2 g·in 
on the ICT side. It should be noted that this method only indicates a single unbalance value for 
the hub-and-rim assembly. This limit means that the angular positioning of the rim around the 
hub and the individual unbalance values cannot be properly measured by the method and must 
be deduced from the results. 
 
4.4.3 Results 
Seven tests were done with increasing maximum rotational speed showing good repeatability of 
the vibration amplitude. Here the focus is on the final test where the maximum rotational speed 
achieved was 49 kRPM as shown in Figure 4-12. Testing was stopped because vibration 






Figure 4-12 - Rotational speed of the prototype as a function of time 
 
Each component of the rotor had high mechanical total runout. The equivalent mass compressor 
has 150 µm runout because of custom machining. The ICT has 254 µm runout mostly because 
of the flexible assembly. The shaft has 330 µm runout because the probe is located after the 
turbine nut. When the nut is tightened, the shaft end is elastically deformed. The encoder is used 
to do numerical runout compensation [28]. During the first complete revolution of the rotor, 
when unbalance forces are negligible, the runout amplitude of the compressor, the shaft end and 
the composite rim are known as a function of the rotor angle. This amplitude value is then 
subtracted from the measured value for the whole test to obtain the real vibration amplitude. 
 
Figure 4-13 shows a waterfall diagram of the turbine shaft for the ramp-up to 49 kRPM. This 
shows that the behavior of the SFD is linear because it mainly experiences synchronous 
vibration. Subsynchronous vibrations can be caused either by SFD nonlinearities or the internal 
damping caused by friction between both hubs. Still, the subsynchronous vibration amplitudes 





Figure 4-13 - Waterfall diagram of the measured amplitude of the turbine shaft end 
 
The frequency response amplitudes of the components are taken from a fast Fourier transform 
(FFT) of the experimental data with a frequency resolution of 10 Hz. The phase angle is 
estimated from the time response of the various components using the turbine shaft end response 
as a reference. 
 
The experimental data is compared to the FEM predictions in Figure 4-14. The unbalance mass 
amplitude and angular positions were tuned in order to best match the test data. The unbalance 
mass input were 0.3 g·in at a 0° angular position for the composite rim, 0.1 g·in for the hub at 
135° and 0.5 g·in for the compressor, at 180°. The unbalance masses used in the model are 
slightly higher than the ones used in the model, which is not surprising considering the 
uncertainties of the balancing equipment and the balancing process. The unbalance mass in the 
hub assembly is as expected and was most certain, because it was balanced alone on the shaft 
without problem. The unbalance mass on the composite rim can be explained by the rigid 
balancing of the rim mounted on the hub assembly which was balanced at 0.2 g·in. By adding 
the unbalance mass of the hub assembly to the composite rim unbalance mass, the global 
unbalance reaches 0.24 g·in which is close to the measured value of 0.2 g·in. Finally, the 0.5 








by the assembly of the coupling which was assembled after balancing the compressor. This can 












Figure 4-14 - FEM unbalance response with comparison to experimental data (0-Peak 





The model captures the experimental trend as far as the phase angle is concerned. Both the 
model prediction and the experimental data show that at low speed, the hub moves in phase with 
the shaft and it tends to move out of phase at high speed. It is the opposite for the compressor 
as it moves out of phase of the shaft at low speed and tends to move in phase at high speed. The 
model seems to overestimate the critical speeds of the rotor. The first measured critical speed 
seems to be around 22 kRPM although it was predicted at 30 kRPM. The second measured 
critical was probably close to the maximum rotational speed (49 kRPM) which seems to be less 
than the 65 kRPM predicted.  
 
The FEM predictions are in fairly good agreement with the experimental data considering that 
the linear model used for modeling the bearing might need correction factors which were not 
applied because the SFDs were not characterized. Furthermore, the seal components were not 
modeled and the interaction between the shaft and the oil could have a significant impact on 
rotordynamics. Finally, the temperature rise of the oil SFD as the rotor speed increases was not 
taken into account in the FEM. In sum, a simple FEM gave a fairly good first order 
understanding of the dynamic of the flexible hub. 
 
4.5 Discussion 
As shown with the FEM, the response of the rotor is a function of the geometry, which dictates 
critical speeds and mode shapes of the system and the unbalance forces which govern the phase 
and the amplitude of the rotor displacement.  
According to these results, it seems possible to sweep this rotor through it 3rd critical speed if 
better balancing is achieved. It is important to control the angular positions between unbalance 
masses of the various components. According to the FEM, one of the best cases would be a 0° 
angle between all masses and achieve 0.1 g·in at each balanced part. The maximum amplitude 
is obtained when sweeping through the first critical speed. With this balancing configuration, 
vibration amplitude is minimized at the operating speed. Thus, the amplitude would be 




This is an important result in term of designing flexible hubs for an ICT configuration, 
considering one of the main challenge in the ICT is the radial displacement mismatch between 
the hub and the composite rim. This displacement mismatch can be compensated with a flexible 
hub. It is shown here that it is possible to have a significantly flexible design, which constitutes 
a good strategy to lower centrifugal stresses in the hub at high operating speeds. Lowering the 
stiffness of the hub to decrease its stresses is the reason why this flexible hub was designed. 
Vibration stresses in the hub can be kept low provided that low residual unbalance values are 
achieved and angular positions of the unbalance masses are chosen accordingly. 
 
4.6 Summary and Conclusions 
The goal of the work behind this paper was to design, evaluate and experimentally test a highly 
flexible hub for an Inside-Out Ceramic Turbine configuration. The FEM overestimates critical 
speeds of the rotor, but shows a similar rotordynamics behavior for a flexible hub and the best 
angular disposition of unbalance masses in the rotor components. Experimentally, the rotor 
experienced high vibration amplitude mostly because it was not possible to balance the rotor 
components at ISO G2.5 with the in-house balancing component. Achieving better balancing 
would have made it possible to sweep through the third critical speed, thus reducing vibration 
amplitude and therefore reducing vibration stresses in the hub.  
 
Three challenges associated with the rotordynamics of a flexible hub are identified along with 
strategy to mitigate their effects: 
 
1- The mode shapes of the rotor are highly coupled with bearings displacement, bending of 
the shaft and deformation of the hub. The mode shapes are highly affected by gyroscopic 
effects because of the high moment of inertia of the ICT architecture. It was shown that 
the hub deforms in phase with the shaft at low speed and deforms out of phase with the 
shaft at higher speed. From the modal stresses and from the damping ratio of the 3rd 
critical speed, it was observed that the hub deforming out of phase with the shaft would 
cause high stresses in the hub if the unbalance forces are spatially coincident with the 




2- The magnitude and angular positions of the unbalance masses change the unbalance 
response significantly. Furthermore, the angular position of the unbalance masses 
between the hub and the composite rim of the turbine is critical which is usually not the 
case in a classical rotor configuration. This shows that the hub assembly and the 
composite rim should be balanced separately and that the two residual unbalance masses 
angular positions should be properly positioned in order to minimize the vibration 
response of the rim-hub assembly. 
3- Stresses in the hub caused by vibration become a design consideration as the hub 
deforms in bending when sweeping through critical speeds. The stresses in the hub 
shows that it can experience destructive vibrations even before bearing failure or shaft 
rupture.  
 
Nevertheless, rotordynamics behavior of an ICT using a flexible hub is manageable with regular 
ISO G2.5 balancing of the rotor as long as the angular position of the unbalance masses is 
properly selected, in order to keep vibration-induced stresses in the hub under material limits. 
 
4.7 Nomenclature 
C Squeeze Film Damper damping  
coefficient 
M Squeeze Film Damper mass  
coefficient 
muh Hub assembly unbalance mass 
mur Composite rim unbalance mass 
muc Compressor unbalance mass 
θh-r Angular position of the composite 
rim unbalance mass measured relatively 
to the hub assembly unbalance mass 
θh-c Angular position of the compressor 




to the hub assembly unbalance mass 
𝑘 Ball bearing stiffness 
𝑧 Number of rolling elements (balls) 
𝑑 Ball diameter 
𝐹 Bearing radial force 
 
4.8 Acronyms 
BW Backward Whirling 
FEM Finite Element Model 
FRQNT Fonds de recherche du Québec – Nature et technologies 
FW Forward Whirling 
GE General Electric 
ICT Inside-out Ceramic Turbine 
ISO International Organization for Standardization 
 
NSERC Natural Science and Engineering Research Council of Canada 
SFD Squeeze Film Damper 
TIT Turbine Inlet Temperature 
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CHAPITRE 5 DISCUSSION 
 
Le contenu du chapitre 4 présente l’influence de la flexibilité du moyeu sur la dynamique de 
rotor. Le chapitre 5 a pour but de faire une ouverture sur les solutions possibles qui permettraient 
de diminuer l’amplitude des vibrations du rotor testé au chapitre 4. Les cinq différentes solutions 
qui sont discutées sont les suivantes : 
 
- Changer le montage des paliers ; 
- Utiliser un arbre rigide ; 
- Ajout d’amortissement dans le moyeu ; 
- Utiliser des joints d’étanchéités pour changer la dynamique ; 
- Utiliser le balancement haute vitesse pour la turbine renversée. 
 
5.1 Montage des paliers 
Le but de changer le montage de palier est d’ajouter de l’amortissement dans le système, mais 
aussi de changer les vitesses critiques du rotor. Il serait possible de changer la dimension des 
paliers, changer la position des paliers et même de changer de type de paliers. 
 
La solution la plus simple serait d’ajouter de l’amortissement dans le système en grossissant les 
films d’huile amortisseurs. Toutefois, le film amortisseur de Garrett a été conçu en fonction 
d’amortir de façon optimale des rotors similaires à celui qui a été testé. Pour cette raison, que la 
modification du film amortisseur de façon à augmenter physiquement l’amortissement de celui-
ci a un effet néfaste sur le rotor. En réalité, le taux d’amortissement modal du rotor est diminué 
par l’ajout d’amortissement local. Cela se traduit par une augmentation de l’amplitude de 
l’anneau en composite puisque le film d’huile amortisseur ne permet plus d’amortir aussi bien 






Figure 5-1 - Amplitudes de vibration de l’anneau en composite pour le prototype testé en 
comparaison avec le même rotor sur film amortisseur deux fois plus amorti 
 
Un autre montage possible serait d’ajouter un roulement avec film amortisseur au bout de l’arbre 
du côté du prototype. Par contre, la même problématique est rencontrée lorsque l’on ajoute de 
l’amortissement local. Si les mêmes paliers sur film amortisseur sont utilisés, le taux 
d’amortissement modal du système sera moins élevé que le système original. Par exemple, si 
des paliers avec des propriétés d’amortissement deux fois plus faible sont utilisés, l’amplitude 
de l’anneau en composite devient très raisonnable comme on peut le voir à la Figure 5-2. Ce 
montage a comme avantage de repousser le mode où l’anneau en composite oscille en alternance 






Figure 5-2 - Amplitudes de vibration de l’anneau en composite pour le prototype testé en 
comparaison avec le même rotor avec un film amortisseur au bout de l’arbre de la turbine et en 
comparaison avec le même rotor avec un film amortisseur au bout de l’arbre de la turbine deux 
fois moins amorti 
5.2 Utilisation d’un arbre rigide 
Le but d’ajouter un arbre plus rigide permettrait d’éliminer le couplage entre les vibrations de 
l’arbre et celles du moyeu. La Figure 5-3 présente la comparaison de l’amplitude des vibrations 
de l’anneau en composite pour le rotor présenté dans ce mémoire avec l’amplitude des vibrations 
du même rotor si l’arbre de celui-ci est considéré rigide. La baisse de l’amplitude des vibrations 
est significative. Cela peut s’expliquer par le fait que, puisque l’arbre est rigide, le moyeu profite 
directement de l’amortissement des films amortisseurs. Il serait donc préférable d’avoir un arbre 
assez rigide pour que son premier mode de flexion soit en dehors de la plage d’opération du 





Figure 5-3 - Amplitudes de vibration de l’anneau en composite pour le prototype testé en 
comparaison avec le même en considérant l’arbre rigide 
 
5.3 Ajout d’amortissement dans le moyeu 
Généralement, en dynamique de structure, ajouter de l’amortissement, là où l’amplitude du 
mouvement est grande, permet de diminuer l’amplitude des vibrations aux fréquences 
naturelles. Dans le cas du rotor présenté dans ce mémoire, les vibrations créent beaucoup de 
déformations dans le moyeu. Il serait donc intuitif d’ajouter de l’amortissement dans le moyeu. 
Toutefois, il est connu dans le domaine de la dynamique de rotor que l’amortissement interne 
au rotor ne permet pas d’amortir les vibrations synchrones [43] et qu’il est même souhaité d’en 
avoir un minimum puisqu’il est source d’instabilité à haute vitesse [21,22,29]. 
 
L’amortissement interne au rotor ne permet pas de diminuer les vibrations synchrones du rotor 
puisqu’il n’est pas sollicité dans le repère du rotor. Une façon d’illustrer ce phénomène est de 
voir que le rotor vibre à la même fréquence que sa vitesse de rotation. Cela veut dire que la 
dynamique d’un rotor exprimée dans un système de coordonnées tournant à la vitesse du rotor, 
la vibration n’est plus présente et on observe seulement une déformation statique du rotor. Donc, 
puisque la déformation est statique, aucune vitesse relative n’est vue par l’amortisseur en 
rotation et, par conséquent, la vibration synchrone n’est pas affectée par de l’amortissement 





En résumé, l’ajout d’amortissement interne dans le moyeu causerait seulement des problèmes 
de stabilité et ne permettrait pas de diminuer l’amplitude des vibrations synchrones.  
 
5.4 Utilisation de joints d’étanchéité 
Les joints d’étanchéités peuvent être perçus comme des paliers à l’air en terme d’effet sur la 
dynamique de rotor. En fait, leurs effets peuvent être écrits sous la forme de coefficients de 
rigidité, d’amortissement et de masse (éq. 2.12 et éq. 2.13). Toutefois, les équations utilisées 
pour calculer ces coefficients sont différentes puisque le débit est majoritairement provoqué par 
la différence de pression entre les extrémités du joint d’étanchéité et non par le mouvement du 
rotor. 
 
Les coefficients dynamiques linéarisés de joints d’étanchéité de type annulaire sont fonction des 
dimensions caractéristiques du joint, des propriétés du fluide dans le joint et de la différence de 
pression entre les cavités à étanchéiser [5].  Les équations permettant de calculer les coefficients 
font une page et, par conséquent, ne sont pas réécrites ici. Le fait d’ajouter quatre joints 
d’étanchéité de 5 mm de long avec 25 µm de jeu entre la partie rotative et la partie statique sous 
l’anneau en composite permettrait d’ajouter beaucoup d’amortissement dans le système. L’ajout 
de quatre joints d’étanchéité de ces dimensions à une turbine renversée est illustré à la Figure 
5-4. L’effet des quatre joints d’étanchéité sur la dynamique du prototype testé est montré à la 
Figure 5-5. L’amortissement provenant des joints d’étanchéité permet de diminuer de prêt de 
40% l’amplitude maximale comparativement au prototype testé. Toutefois, il est important de 
noter que l’amplitude maximale est plus grande que le jeu des joints d’étanchéité. De plus, les 
joints sont probablement trop longs pour pouvoir supporter les efforts centrifuges. Le point de 
cette section est d’illustrer l’effet bénéfique des joints d’étanchéité sur la dynamique de rotor. 
Toutefois, l’ajout de joints d’étanchéité n’est pas nécessairement que bénéfique puisque la 
rotation du fluide dans le joint crée des termes de rigidité couplés qui peuvent mener à des 
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qui diminuerait l’amplitude de l’anneau de composite. L’option d’un arbre plus rigide serait 
aussi une bonne façon d’obtenir une meilleure dynamique. 
 
5.5 Utilisation du balancement haute vitesse 
Le balancement haute vitesse a été présenté à la section 2.4.2 pour le cas d’un balancement sur 
deux plans. Dans le cas du prototype testé au chapitre 4, il faudrait l’utilisation de trois plans 
puisqu’il faut autant de plans de balancement que d’endroits où le prototype est balancé [1]. Tel 
qu’expliqué précédemment, pour faire du balancement haute vitesse, il faut mesurer la réponse 
en fréquence aux trois plans de balancement utilisés. Il serait donc possible de faire du 
balancement haute vitesse sur le banc d’essai présenté au chapitre 4 puisqu’il utilise trois 
capteurs capacitifs qui permettent de mesurer la réponse en fréquence près des plans de 
balancement. 
 
L’utilisation de cette technique de balancement permettrait d’atteindre des valeurs de 
balancement qui minimiserait la réponse synchrone du rotor. Le balancement haute vitesse serait 
donc justifié dans le cas du rotor testé puisqu’il ne démontrait pas d’instabilité. En effet, les 
vibrations proviennent majoritairement du débalancement. Par contre, dans le cas d’un rotor sur 
palier à film d’huile, les instabilités sous-synchrones sont généralement la cause principale des 
vibrations, il ne serait donc pas justifié de faire du balancement haute vitesse dans ce cas puisque 
les vibrations sous-synchrones sont pratiquement indépendantes des forces de débalancement 
[43]. 
 
En résumé, le balancement haute vitesse serait faisable directement sur le banc d’essai présenté 
au chapitre 4. De plus, il serait grandement justifié de faire ce type de balancement dans le cas 
d’un rotor qui ne présente pas de source d’instabilité puisque l’amplitude des vibrations est 
linéairement proportionnelle à la grandeur des forces de débalancement. Toutefois, il resterait à 
évaluer à quel point il serait justifiable de balancer à haute vitesse dans le cas d’une vraie turbine 






5.6 Choix d’un concept 
D’après les différentes observations faites dans ce chapitre, il semble que l’utilisation d’un arbre 
rigide et l’utilisation de joints d’étanchéité permettraient de diminuer grandement l’amplitude 
de vibration de l’anneau en composite. Il est logique que cette solution soit celle qui diminue le 
plus l’amplitude de vibration pour deux raisons. Premièrement, de l’amortissement est ajouté à 
la turbine au niveau de l’anneau en carbone avec l’implantation de joints d’étanchéité. 
Deuxièmement, le film d’huile amorti la turbine au niveau du moyeu lorsque l’arbre est rigide. 
Par conséquent, le mode dont le moyeu est sollicité devient très amorti et le mode de l’arbre 
disparait puisque celui-ci est rigide. Toutefois, la rigidité initialement choisie arbitrairement 
pour le moyeu a fait en sorte que la vitesse critique du mode associé à la déformation de celui-
ci est très près de la vitesse d’opération du moteur. Il serait bien de penser à diminuer la rigidité 
du moyeu de moitié de façon à croiser le mode qui sollicite le moyeu à plus basse vitesse. Cela 
permettrait d’opérer loin des vitesses critiques. La Figure 5-6 présente la comparaison de 
l’amplitude des vibrations de l’anneau en composite pour le rotor présenté dans ce mémoire 
avec l’amplitude des vibrations du même rotor avec un arbre rigide, 4 joints d’étanchéité et une 
rigidité de moyeu deux fois moins élevée. 
 
Figure 5-6 - Amplitudes de vibration de l’anneau en composite pour le prototype testé en 
comparaison avec le même rotor avec un arbre rigide, 4 joints d’étanchéité et une rigidité de 




L’amplitude de vibration maximale de l’anneau de composite passerait à 60 µm et serait de 30 
µm à vitesse d’opération. Deux aspects resteraient à valider pour ce concept. Premièrement, 
s’assurer que les contraintes dans le moyeu ne dépassent pas la limite du matériau qui serait 
utilisé. Deuxièmement, il faudrait valider que le fait d’opérer au-delà de la vitesse critique qui 
sollicite le moyeu ne cause pas d’instabilité. Comme il a été présenté à la section 5.3, le fait que 
la turbine soit assemblée par friction crée de l’amortissement interne et l’opération surcritique 









CHAPITRE 6 CONCLUSION 
  
Le but du travail présenté dans ce mémoire est de concevoir, de simuler et de tester 
expérimentalement la dynamique de rotor à moyeu très flexible pour une configuration de 
turbine en céramique renversée, une configuration permettant d’augmenter la température de 
combustion des turbines à gaz à petite échelle. L’objectif de diminuer la rigidité du moyeu est 
de minimiser les contraintes dans le moyeu dues à la centrifugation. 
 
La littérature concernant la dynamique de rotor à moyeu flexible est pratiquement inexistante. 
Toutefois, certains projets de recherche concernant les roues d’inertie pour le stockage 
énergétique utilisent un moyeu flexible pour connecter la roue à l’arbre en rotation. Cependant, 
ces projets n’abordent pas en profondeur la dynamique de rotor à moyeu flexible. Il a donc été 
important de comprendre les équations utilisées en dynamique de rotor classique afin de 
comprendre les bases. Aussi, la dynamique de rotor nécessite une compréhension de la 
mécanique des fluides, surtout de la lubrification, puisque l’équation de Reynolds permet 
d’expliquer le comportement des paliers. La compréhension du comportement des paliers ainsi 
que des équations de la dynamique de corps flexibles a permis de comprendre la dynamique de 
rotor à moyeu flexible. 
 
Les travaux principaux de ce mémoire portent sur la modélisation et l’essai d’un prototype de 
turbine renversée à moyeu très flexible. Il a été présenté que le modèle par éléments finis 
surestime les vitesses critiques du rotor. Toutefois, il capte bien les tendances de la dynamique 
d’un rotor à moyeu flexible. Le modèle a permis d’extrapoler les résultats et de trouver la 
meilleure disposition angulaire des masses de débalancement. Expérimentalement, le rotor a 
subi de grandes amplitudes de vibration parce qu'il n'a pas été possible d'équilibrer les 
composants du rotor à ISO G2.5. Avec l’atteinte d’un meilleur équilibre, il aurait été possible 
d’atteinte une vitesse de rotation supérieure à la troisième vitesse critique du rotor, puisque 
l'amplitude des vibrations aurait été significativement réduite. Cela aurait permis de réduire les 





Trois défis associés à la dynamique de rotor à moyeu flexible ont été identifiés ainsi que les 
stratégies permettant d’atténuer leurs effets. Premièrement, les modes du rotor sont fortement 
couplés entre le déplacement des paliers, la flexion de l'arbre et la déformation du moyeu. Les 
modes d’une turbine renversée sont fortement affectés par les effets gyroscopiques puisque le 
moment d’inertie est élevé dû à l'architecture qui utilise un anneau en composite. Il a été montré 
que le moyeu se déforme en phase avec l'arbre à basse vitesse et se déforme en opposition de 
phase avec l'arbre à une vitesse plus élevée. À partir des contraintes modales et du ratio 
d’amortissement modal de la troisième vitesse critique, il a été observé que le moyeu se 
déformant en opposition de phase avec l'arbre provoque des contraintes élevées dans le moyeu 
lorsque les forces de déséquilibre sont spatialement coïncidentes avec la déformée de ce mode. 
Deuxièmement, les positions angulaires des masses de débalancement changent de façon 
significative la réponse en fréquence du rotor. En outre, la position angulaire des masses de 
débalancement entre le moyeu et l’anneau en composite de la turbine est critique, ce qui n’est 
généralement pas le cas dans une configuration de rotor classique. Ceci montre que le moyeu et 
l’anneau en composite doivent être balancés séparément dans le but de positionner 
angulairement les masses de débalancement, afin de minimiser la réponse du rotor. 
Troisièmement, les contraintes dans le moyeu causées par les vibrations doivent être considérées 
dans la conception de moyeu flexible puisque celui-ci se déforme en flexion lors du passage au-
dessus des vitesses critiques. Les contraintes dans le moyeu causées par les vibrations peuvent 
détruire le moyeu avant même qu’il y ait rupture des paliers ou de l'arbre. Néanmoins, le 
comportement dynamique d'une turbine renversée en utilisant un moyeu flexible est acceptable 
avec un balancement selon les normes ISO G2.5. Tant que la position angulaire des masses de 
déséquilibre est bien choisie, les contraintes induites par les vibrations dans le moyeu resteront 
sous la limite du matériel. 
 
Une fois le comportement bien compris du moyeu flexible, certains paramètres permettant 
d’ajouter de l’amortissement dans le système ont été variés dans le but de trouver lesquels 
permettraient une meilleure dynamique. Les paramètres qui ont été variés sont le changement 
de configuration de palier, l’utilisation d’un arbre rigide, l’ajout d’amortissement dans le moyeu 
et l’ajout de joints d’étanchéité. Il a été démontré que l’utilisation de palier ayant plus 




pour cette configuration. Toutefois, l’ajout d’un roulement sur film amortisseur au bout de 
l’arbre du côté de la turbine permettrait de rigidifier suffisamment le système de façon à avoir 
seulement une vitesse critique sur toute la plage d’utilisation. Aussi, l’amplitude des vibrations 
serait diminuée due à l’amortissement des films d’huile amortisseur. L’utilisation d’un arbre 
rigide permettrait de croiser qu’une seule vitesse critique sur la plage d’opération du rotor. De 
plus, l’amplitude des vibrations de l’anneau en composite est grandement diminuée puisqu’il 
n’y a plus de couplage entre la flexion de l’arbre et la déformation du moyeu. Cela a pour impact 
que le moyeu pourrait bénéficier directement de l’amortissement des films amortisseurs. L’ajout 
d’amortissement dans le moyeu ne permettrait pas de diminuer l’amplitude de vibration du 
système. En fait, il a été démontré, et ce phénomène est connu dans la littérature, que 
l’amortissement dans le moyeu n’aurait aucun impact sur la réponse synchrone. De plus, 
l’amortissement interne pourrait faire apparaître des instabilités lors d’opération surcritique. 
Ensuite, il a été montré que l’ajout de joints d’étanchéité permettrait d’ajouter de 
l’amortissement à l’anneau en composite, et donc de diminuer considérablement l’amplitude 
des vibrations. Toutefois, les joints d’étanchéité fonctionnent avec de petits jeux entre la partie 
rotative et la partie statique ce qui serait difficile étant donné l’amplitude des vibrations élevée 
de l’anneau en composite. Finalement, il a été montré qu’un concept utilisant un moyeu deux 
fois plus flexible monté sur un arbre rigide et utilisant des joints d’étanchéité au niveau de 
l’anneau de carbone permettrait de diminuer la vitesse critique associée à la déformation du 
moyeu. De plus, ce concept permettrait de minimiser grandement l’amplitude des vibrations et 
permettrait d’opérer loin des vitesses critiques. 
 
6.1 Travaux futurs 
Il serait intéressant d’étudier les différentes possibilités d’amélioration de la dynamique de rotor 
à moyeu flexible plus en profondeur. En réalité, les travaux effectués dans ce mémoire ont 
permis de bien comprendre le comportement dynamique du moyeu flexible. Toutefois, les 
amplitudes de vibrations observées seraient beaucoup trop grandes pour une turbine à gaz étant 
donné les joints d’étanchéité entre l’écoulement principal et l’écoulement de refroidissement de 
l’anneau en composite. Il faudrait trouver le moyen d’annuler les vibrations de l’anneau en 




magnétique actif. Ce système actif permettrait de contrôler les vibrations de façon à annuler le 
déplacement des joints d’étanchéité de l’anneau en composite. De plus, les paliers magnétiques 
actifs sont réputés pour les avantages suivants : sans contact, sans huile et un minimum de 
maintenance; consomme moins d’énergie que les autres types de paliers [20]. Toutefois, un 
modèle de rotor précis est nécessaire à l’optimisation de l’amortissement des paliers 
magnétiques actifs, sans ce, le rotor ne pourra accélérer aux dessus de ses fréquences naturelles 
qui seront nécessairement présentes dues à la flexibilité du moyeu [41]. Il est important de 
comprendre que de minimiser les vibrations au niveau des joints d’étanchéité de la turbine est 
la clé de l’efficacité de cette configuration et que l’utilisation de paliers magnétiques actifs 
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